
 147 

моделью контакта (рис. 1,б) привела к резкому снижению величин макси-
мальных контактных напряжений, что позволило обеспечить надежную рабо-
ту зубчатых муфт при угле перекоса рад107,8 3  (см. ГОСТ 5006–55 на 
зубчатые муфты общего назначения). 

 

В заключение необходимо отметить, что при увеличении угла 0  примени-
тельно к модели контакта (рис.1,а) напряжения max  стремительно возрастают. 
Если, например, принять угол рад785,0450  , то в этом случае напряжения 

МПа62101max  , и они превышают напряжения max  при рад.1099,5 3
0

  
(см. таблицу) в 76,876,70762101  раза. 

 
Выводы 
1. Впервые выполнено решение плоской контактной задачи примени-

тельно к модели контакта цилиндра с клином, имеющим в середине горизон-
тальный выступ. Получены выражения максимальных контактных напряже-
ний и ширины площадки контакта. 

2. Установлено, что при определенных принятых условиях полученные 
решения перерождаются в решения двух плоских задач применительно к моде-
лям контакта цилиндра с клином. 
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У статті розглянуто питання використання програмного комплексу, що дозволяє виявити в 
тому числі і кінематичну неузгодженість елементів конструкції на стадії проектування. Опи-
сано проведення аналізу реальної конструкції.  
 
В статье рассмотрен вопрос использования программного комплекса, позволяющего выявить в 
том числе и кинематическую несогласованность элементов конструкции на стадии проектиро-
вания. Описано проведение анализа реальной конструкции. 
 
The article reviewed the use of the software, which allows to identify, including the kinematic inconsis-
tency of structural elements in the design stage. Аn analysis of the actual design is described. 
 

Постановка задачи. При создании новых механизмов с использованием 
прототипов нередко возможны кинематические погрешности, обусловленные 
нелинейными пропорциями прототипа и нового изделия. Это может привести 
к сбоям в работе отдельных узлов и (или) механизма в целом. 

Цель работы – показать применимость разработанного программного 
комплекса, облегчающего работу проектантов при решении прикладных за-
дач по созданию новой конструкции. 

Основная часть работы. При решении задач, связанных с предвари-
тельной оценкой тех или иных параметров отдельных узлов и агрегатов, про-
ектирование которых невозможно без анализа динамики их поведения, ис-
пользуется довольно известный математический аппарат. К таким задачам 
можно отнести разработку механизмов для перемещения стандартных в той 
или иной степени грузов [1]. 

Известны классические работы Ассура Л.В., Артоболевского И.И., в ко-
торых рассмотрены основы построения механизмов, их классификация и ме-
тоды кинематического расчета механизмов. В дальнейшем эти работы полу-
чили развитие в области динамических расчетов. Стремительное развитие 
вычислительной техники позволило автоматизировать расчеты, что в свою 
очередь потребовало разработки новых методов исследования механизмов, их 
широкой алгоритмизации и формализации. В этом направлении широко из-
вестные работы Заблонского К.И., Белоконева И.М. С середины 80-х годов 
прошлого столетия, в СССР начинает развиваться новое направление в меха-
нике — компьютерное составление уравнений движения механических сис-
тем. Следует отметить здесь вклад Величенко В.В. (МФТИ), Почтаренко М.В. 
и др. (Иркутск), Коноплева В.А. и др. (Ленинградский филиал института ма-
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шиноведения), Штейнвольфа Л.И., Митина В.Н., Андреева Ю.М., Дружинина 
Е.И. (ХПИ, Харьков). 

В некоторых случаях механизм может быть неработоспособен по причи-
не несоответствия геометрических параметров механизма и траектории, рег-
ламентированной ограничителями (направляющими). Такой вариант возмо-
жен в случае, если разработчик воспользовался аналогами и изменил геомет-
рические параметры исходя из требований новой конструкции. В этой ситуа-
ции для решения второй задачи возможно использование анимационных про-
грамм, однако на сборке, насчитывающей десятки взаимосвязанных деталей, 
информация о том, что имеет место кромочный контакт между несколькими 
деталями, не даст полной картины происходящего. В этом случае нет ясного 
ответа на вопрос о том, вследствие чего механизм стал неработоспособен. 
Точный анализ данной проблемы можно провести только методами ТММ. 
Программы, дающие возможность анализировать кинематические схемы уст-
ройств, которые состоят из плоских механизмов, известны [2-4]. Однако они 
не дают возможности перейти к сквозному проектированию и свободно об-
мениваться информацией между модулями для дальнейших исследований.  

Разработанный программный комплекс позволяет обойти указанные не-
достатки. Рассмотрим пример анализа некоторого механизма для доставки 
стандартных грузов [1]. 

Был проведен предварительный анализ работоспособности цепи конвейе-
ра. Прорисовка положений ведущего и ведомого звена на плоскости фронталь-
ной проекции по результатам анализа кинематики показана на рис. 1. 

 

 
 

Рис. 1. Прорисовка траектории звеньев по результатам расчетов 
 
Результаты расчетов для верхней части цепи представлены в виде гра-

фиков на рис. 2. 
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Рис. 2. Скорости и перемещения точки А2 в зависимости  

от угла поворота звездочки: 
1 – скорость; 2, 3 – линейные перемещения точки А2 соответственно на сбегающей и 

набегающей ветвях; 4 – разница между линейными перемещениями 2 и 3 
 
Анализ всей замкнутой цепи позволил выявить противоречия между 

геометрией механизма и требованиями кинематического соответствия его 
элементов. 

Как видно из рис. 2, скорость точки А2 (набегающий на звездочку шар-
нир цепи) нелинейно изменяется в пределах 20% от максимальной величины, 
что приводит к динамическим нагрузкам на цепь, абсолютные величины ко-
торых зависят от угловой скорости ведущей звездочки механизма. Нелиней-
ность имеет ярко выраженный несимметричный характер. При одинаковом 
повороте ведущей и ведомой звездочек точка А2 набегает на ведущую звез-
дочку, и одновременно такой же процесс происходит на ведомой, только в 
зеркальном отражении. Следовательно, скорость цепи в пределах одной ветви 
(как на набегающей ветви цепи, так и сбегающей) имеет различные значения. 
Очевидно, что при однозначной кинематике механизма это должно приводить 
к его заклиниванию.  

Расчет показывает, что при идеально жестких цепи и направляющих 
разность перемещений т. А2 для двух звездочек может достигать нескольких 
мм. Хотя реально за счет податливости цепи эта разница будет меньше, но 
все же она должна приводить если не к заклиниванию цепи, то, по крайней 
мере, к "заеданию" механизма. 

Аналогичный результат был получен при анализе с помощью другой 
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расчетной схемы, позволяющей проследить изменение угла поворота ведомой 
звездочки в зависимости от угла поворота ведущей (рис. 3). 

 

 
 

Рис. 3. Расхождение углов поворота ведущей и ведомой звездочек  
в зависимости от угла поворота ведущей 

 
В результате анализа указанной проблемы предложены несколько тех-

нических решений, направленных на устранение разницы перемещений ве-
домого и ведущего звеньев, приводящих к заклиниванию механизма. Исполь-
зование различных расчетных схем было обусловлено особенностями рас-
сматриваемых вариантов.  

В качестве одного из решений, позволяющих синхронизировать углы 
поворота ведомой и ведущих звездочек, было предложено изменение текуще-
го радиуса ведомой звездочки таким образом, чтобы в проекции на горизон-
тальную ось оно компенсировало увеличение длины цепи. На рис. 4 показана 
траектория ролика ведомого звена, при которой разность указанных углов не 
превышает 0,001 радиана.  

 

  
 

Рис. 4. Траектория ролика ведомого звена в проекции на фронтальную плоскость (на-
чало координат совпадает с центром звездочки) 
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Выводы. Разработанные рекомендации и программный комплекс позво-
ляют решать прикладные конструкторские задачи. Учитывая указанные осо-
бенности кинематики, спроектирован профиль, который удовлетворяет за-
данному условию равенства перемещений верхней и нижней ветвей. 
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ОПРЕДЕЛЕНИЕ МЕХАНИЧЕСКОГО КПД  В ЗУБЧАТОМ  
ЗАЦЕПЛЕНИИ С УЧЕТОМ УСЛОВИЙ ЭКСПЛУАТАЦИИ 

 
Получены аналитические выражения для оценки потерь мощности вследствие трения скольже-
ния и качения в зубчатом зацеплении. Выявлены основные факторы, влияющие на эффектив-
ность эвольвентной зубчатой передачи. 
 
Отримані аналітичні вирази для оцінки втрат потужності внаслідок тертя ковзання та кочен-
ня в зубчастому зачепленні. З’ясовані основні чинники, що впливають на ефективність 
евольвентної циліндричної зубчастої передачі. 

 
Analytical expressions are got for the estimation of sliding and rolling power losses in the mesh teethes. 
Basic factors, influencing on efficiency of gearing, are exposed. 
  

Постановка проблемы. Развитие современных энергетических машин     
идет по пути увеличения скоростей вращения с целью увеличения их мощно-
сти при снижении массы и габаритов деталей передач. Например, в совре-
менном турбостроении окружные скорости зубчатых колес достигают 120 
м/с, а передаваемые мощности – 100 МВт и более. При таких параметрах да-
же при высоких значениях КПД потери в зубчатом редукторе составляют де-
сятки киловатт. С целью достоверной комплексной оценки влияния геомет-
рических параметров и условий эксплуатации на эффективность  функциони-
рования зубчатых передач необходимо иметь аналитическое выражение для 


